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РАСЧЕТ ЭВОЛЬВЕНТНЫХ ЗУБЧАТЫХ ПЕРЕДАЧ ПРИ КУРСОВОМ 
ПРОЕКТИРОВАНИИ ДЕТАЛЕЙ МАШИН 
 
Введение. Зубчатая передача представляет собой механизм, кото-
рый с помощью зубчатого зацепления передает или преобразует движе-
ние между валами с параллельными, пересекающимися или перекре-
щивающимися осями с изменением угловых скоростей и моментов. 
Зубчатые передачи выполняют в виде двух зубчатых колес или зубчато-
го колеса и рейки. Ряд авторов к зубчатым передачам относят и червяч-
ную передачу, состоящую из червяка и червячного колеса. 
Передачи между валами с параллельными осями называют ци-
линдрическими и выполняют в виде двух цилиндрических зубчатых 
колес с прямыми, косыми и шевронными зубьями. Передачи между 
валами с пересекающимися осями осуществляются коническими зуб-
чатыми колесами с прямыми и круговыми зубьями, между валами с 
перекрещивающимися осями – цилиндрическими винтовыми зубчаты-
ми колесами или червячной парой. При этом оси валов могут быть 
неподвижными в пространстве (рядовые передачи) или подвижными 
(планетарные передачи). Однако независимо от вида передачи основ-
ными критериями ее работоспособности и расчета является контакт-
ная прочность активных (рабочих) поверхностей зубьев и прочность их 
при изгибе. Расчет на прочность по данным критериям стандартизован 
только прямозубых и косозубых цилиндрических зубчатых передач 
внешнего зацепления. Стандарты на прочностной расчет остальных 
видов передач отсутствуют, поэтому в технической литературе ис-
пользуются различные формулы для их расчета. Так как в курсе «Де-
тали машин» изучают основы такого расчета, то здесь возможны неко-
торые упрощения, мало влияющие на результаты расчетов. При этом 
должны соблюдаться правила независимости расчетных формул от 
системы единиц физических величин. 
Ниже предлагаются формулы, в которых эти правила соблюдаются. 
Цилиндрические зубчатые передачи. В приложении к ГОСТ 
21354-87 ориентировочное значение межосевого расстояния wа  (мм) 
для стальных зубчатых колес рекомендуется определять по формуле 
 [ ]
2
3 22
( 1) Hw a
ba H
T K
а K u
u
β
= ±
ψ σ
, (1) 
где aK  – вспомогательный коэффициент; для прямозубых передач 
aK =495, для косозубых и шевронных передач aK =430; u  – переда-
точное число; 2T  – вращающий момент на колесе зубчатой пары, Н·м; 
HK β  – коэффициент, учитывающий неравномерность распределения 
нагрузки по длине контактных линий; /ba w wb аψ =  – коэффициент 
рабочей ширины венца зубчатой передачи относительно межосевого 
расстояния; [ ]Hσ  – допускаемые контактные напряжения, не вызы-
вающие опасной контактной усталости материала, МПа. 
В формуле (1) знак плюс относится к внешнему зацеплению, 
знак минус – к внутреннему. 
Учитывая, что в формуле (1) разные единицы одинаковых физи-
ческих величин ( 2T – в Н·м; wа  – в мм, [ ]Hσ  – в МПа), известный 
ученый и педагог профессор М.Н. Иванов [1] считает нецелесооб-
разным ее применение в учебном процессе. 
При проектном расчете цилиндрических зубчатых передач межо-
севое расстояние wа  (мм) рекомендуется определять по формуле: 
 [ ]
2
3 22
( 1) ПР Н Аw
ba H
E Т К К
а Ka u
u
β
= ±
ψ σ
, (2) 
где 0,85Ка =  – для прямозубых передач; 0,75
А
К =  – для 
косозубых и шевронных передач; 1 2 1 22 / ( )ПРЕ Е Е Е Е= +  – 
приведенный модуль упругости материала шестерни 1 и колеса 2; 
для стальных зубчатых колес 
52,1 10
ПР
Е МПа= ⋅ ; Ка  – коэф-
фициент внешней динамической нагрузки. 
В формуле (2) Т2 – в Н·мм. 
Проверочный расчет цилиндрических зубчатых передач на со-
противление контактной усталости рекомендуется проводить по 
условиям: прямозубые передачи 
 [ ]
1
1ПР t H H A
H H
w w
E F K K K u
b d u
β ν ±σ = ⋅ ≤ σ ; (3) 
косозубые и шевронные передачи 
 [ ]
1
1ПР t H H A
H H H
w w
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b d u
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β
±
σ = ⋅ ≤ σ . (4) 
В формулах (3) и (4): 
Hσ  – расчетные контактные напряжения в полюсе зацепления, МПа; 
Ft – окружная сила в зацеплении, Н; KHV – коэффициент, учитываю-
щий внутреннюю динамическую нагрузку передачи; bw – рабочая ши-
рина венца передачи, мм; dw1 – начальный диаметр шестерни; 
cos /H HZ Kβ α α= β ε  – коэффициент уменьшения контактных 
напряжений в косозубой и шевронной передаче в сравнении с прямо-
зубой; β – угол наклона зуба на делительном цилиндре, град; KHα – 
коэффициент неравномерности нагрузки одновременно зацепляю-
щихся пар зубьев; αε  – коэффициент торцового перекрытия. 
Проверочный расчет цилиндрических зубчатых передач на со-
противление усталости зубьев при изгибе рекомендуется проводить 
по условиям: 
прямозубые передачи  
 [ ]t F FV AF FS FF K K K Ybm
βσ = ≤ σ ; (5) 
косозубые и шевронные передачи  
 [ ]t F FV AF FS F F
n
F K K K
Y Y
bm
β
βσ = ≤ σ . (6) 
В формулах (5) и (6): 
Hσ  – расчетные напряжения при изгибе в опасном сечении зуба 
зубчатого колеса, МПа; b  – ширина венца, мм; ( )
т
m m  – нор-
мальный модуль зацепления, мм; (FSY f Z=  или )vZ  – коэффи-
циент формы зуба и концентрации напряжений; Z  – число зубьев 
прямозубого зубчатого колеса; vZ  – число зубьев эквивалентного 
прямозубого зубчатого колеса для косозубых и шевронных зубчатых 
колес; FY β  – коэффициент уменьшения напряжений изгиба в косо-
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зубой и шевронной передаче в сравнении с прямозубой.  
Конические зубчатые передачи. При проектном расчете кониче-
ской зубчатой передачи рекомендуется предварительно определять 
внешний делительный диаметр колеса 2еd  (мм) зубчатой пары: 
 [ ]
2
32 22,9
ПР Н А
е
H H
Е Т К К u
d β= ⋅
ϑ σ
, (7) 
где Hϑ  – коэффициент, учитывающий влияние вида зубьев кониче-
ской передачи при расчете ее на контактную усталость [2]. 
После определения модуля зацепления и округления его до стан-
дартного значения (внешнего окружного mte для передачи с прямыми 
зубьями и среднего нормального mnm для передачи с круговыми 
зубьями) уточняется внешний делительный диаметр колеса 2еd . 
Расчетные контактные напряжения Fσ  (МПа) для конической 
зубчатой передачи рекомендуется определять по формуле: 
 
2
1
1ПР t H H A
H
H m
E F K K K u
bd u
β ν +σ = ⋅
ϑ
, (8) 
где 1md  – средний делительный диаметр шестерни, мм. 
Сопротивление контактной усталости активных поверхностей 
зубьев обеспечивается при выполнении условия: [ ]H Hσ ≤ σ . 
Расчетные напряжения изгиба Hσ  (МПа), в опасном сечении 
зуба конического зубчатого колеса: 
 
t F FV A
F FS
F nm
F K K K
Y
bm
βσ =
ϑ
. (9) 
Планетарные зубчатые передачи. В качестве объектов курсо-
вого проектирования по деталям машин наибольшее распростране-
ние получили одноступенчатые планетарные редукторы и мотор-
редукторы с одновенцовыми сателлитами, выполненные по схеме 
2К-Н [3]. Они имеют технологичную конструкцию, отличающуюся 
высоким КПД (0,96…0,98). Данная планетарная передача выполня-
ется в основном прямозубой и имеет два вида зацеплений: внешнее 
– центральное зубчатое колесо 1 с наружными зубьями и сателлит 
2, а также внутреннее – сателлит 2 и центральное зубчатое колесо 3 
с внутренними зубьями. 
В отличие от зубчатых передач с неподвижными в пространстве 
осями валов, проектирование планетарных зубчатых передач начи-
нают с определения числа зубьев зубчатых колес, проверяя условия 
симметричного расположения сателлитов, сборки и соседства. При 
этом число зубьев сателлита вычисляют из условия соосности, в 
соответствии с которым межосевые расстояния wа  зубчатых пар с 
внешним и внутренним зацеплениями должны быть равны. 
Расчет на прочность планетарных зубчатых передач проводят 
для обращенного механизма (при остановленном водиле) с исполь-
зованием зависимостей для обычных цилиндрических прямозубых 
зубчатых передач. Так как внутреннее зацепление 2-3 по своим 
свойствам прочнее внешнего зацепления 1–2, то расчет основных 
параметров передачи начинают с определения межосевого расстоя-
ния 12wа  внешнего зацепления 1–2, используя формулу (2). При 
этом рассматривается один поток передачи механической энергии: 
центральное зубчатое колесо 1 с наружными зубьями – сателлит 2 
(число потоков равно числу сателлитов nw). Для удобства расчетов 
в формуле (2) следует вращающий момент Т2 на колесе пары обо-
значить Тк. Колесом зубчатой пары в потоке передачи механической 
энергии 1–2 может быть сателлит 2 (при передаточном отношении 
(3)
1 4нi > ) или центральное зубчатое колесо 1 (при 
(3)
1 4нi < ). В 
первом случае число зубьев 2 1Z Z> , во втором случае 2 1Z Z< . 
При 
(3)
1 4нi =  2 1Z Z= . Тогда вращающий момент Тк при опреде-
лении 12wа  по формуле (2) рекомендуется принимать (без учета 
потерь на трение, что идет в запас прочности):  
• при 
(3)
1 4нi >  1 2
1
w
K
w
T K ZT
n Z
= ⋅ ; 212
1
Z
u u
Z
= = ; 
• при 
(3)
1 4нi <  1 wK
w
T KT
n
= ; 112
2
Z
u u
Z
= = , 
где wK  – коэффициент неравномерности распределения нагрузки 
между сателлитами ( wK =1,1…1,2 – при наличии механизма вырав-
нивания нагрузки, например, плавающее центральное зубчатое ко-
лесо 1; wK =1,5…2 – при отсутствии механизма выравнивания). 
Рассчитанная величина 12wа  позволяет предварительно опре-
делить делительный диаметр 1d  и модуль m: 
12
1 1
12
2
1
w
w
аd d
u
= =
+
; 1 1/m d Z= . 
Приняв стандартное значение m окончательно уточняют 12wа . 
До стандартного значения 12wа  обычно не округляют и называют его 
радиусом расположения осей сателлитов. После этого определяют 
геометрические размеры зубчатых колес 1, 2, 3 планетарной передачи 
при известных модуле m и числах зубьев Z1, Z2 и Z3. Расчет на 
прочность внешнего зацепления 1–2 заканчивается проверкой его на 
сопротивление усталости зубьев при изгибе (подробнее см. [3]). 
Далее приступают к определению допускаемых контактных 
напряжений [ Hσ ] для внутреннего зацепления зубчатой пары 2–3 
при заданном межосевом расстоянии 23wа : 
 [ ]323 23 2223
0,85( 1) ПР К Н Аw
bа H
E Т К К
а u
u
β
= −
ψ σ
, (10) 
где 323
2
Z
u
Z
=  при 3 2Z Z> ; 31
1
w
K
w
ZKT T
n Z
= ⋅ . 
Приняв 23 12w wа а= , решаем формулу (10) относительно 
[ Hσ ] (МПа): 
 [ ] 323 2 3
23 23
0,784 ( 1) ПР К Н АH
bа w
E Т К К
u
u а
βσ = −
ψ
. (11) 
Тогда для центрального колеса 3 с внутренними зубьями прини-
маем [ Hσ ]3=[ Hσ ] и подбираем для него соответствующий вид 
термообработки и марку стали. Как правило, достаточно в данном 
случае принять термообработку «улучшение».  
Расчетные контактные напряжения в полюсе зацепления зубча-
той пары 2–3: 
 23
23 2 23
1пр t H H A
H
w w
E F K K K u
b d u
β ν −σ = ⋅ . (12) 
Сопротивление контактной усталости зубчатой пары 2–3 обес-
печивается при выполнении условия [ Hσ ]≤[ Hσ ]3. 
Допускаемые напряжения изгиба [ Fσ ]3 (МПа) для проверочного 
расчета внутренних зубьев центрального колеса 3 на сопротивление 
усталости при изгибе: 
 [ ] lim3 3 33
3
F
F N A
F
Y Y
S
σ
σ = , (13) 
где lim3Fσ  – предел выносливости зубьев по напряжениям изгиба, 
МПа; SF3 – коэффициент запаса; 3NY  – коэффициент долговечно-
сти; 3AY  – коэффициент, учитывающий двустороннее приложение 
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нагрузки к зубу колеса 3 (для реверсивной передачи при термообра-
ботке «улучшение» 3 0,65AY = ).  
Расчетные напряжения 3Fσ  при изгибе в опасном сечении зуба 
колеса 3: 
 3 3
3
t F F A
F FS
F K K K
Y
b m
β νσ = . (14) 
Сопротивление усталости зубьев колеса 3 при изгибе обеспечи-
вается при выполнении условия: [ ]3 3F Fσ ≤ σ . 
Заключение. Предлагаемые расчетные зависимости для вы-
полнения расчетов на прочность эвольвентных зубчатых передач 
удобны для применения в учебном процессе, так как включают все 
основные факторы, влияющие на прочность зубчатых передач и, что 
самое важное, не зависят от системы единиц физических величин. 
Последнее достоинство является приоритетным в расчетной практи-
ке деталей машин. 
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Предлагаются расчетные зависимости для расчета на прочность цилиндрических, конических и планетарных эвольвентных зубчатых пе-
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ствующих в технической литературе, соблюдаются правила независимости расчетных формул от системы единиц физических величин. 
 
УДК 620.004.5 
Драган А.В., Омесь Д.В. 
СПОСОБЫ ПРЕДСТАВЛЕНИЯ ВИБРОАКУСТИЧЕСКОГО СИГНАЛА ДЛЯ 
ПОВЫШЕНИЯ ЭФФЕКТИВНОСТИ ДИАГНОСТИКИ ЗУБЧАТЫХ ПРИВОДОВ 
 
Введение. Наиболее распространенными механизмами в ма-
шиностроении являются зубчатые передачи с эвольвентным зацеп-
лением. В процессе эксплуатации непременно происходит появле-
ние дефектов зубчатых колес, чрезмерное развитие которых может 
привести к нарушению работы или поломке привода. 
Работа зубчатой передачи сопровождается периодическими уда-
рами при входе пары зубьев в зацепление, что приводит к возникнове-
нию виброакустических колебаний, амплитуда которых зависят от 
таких факторов, как тип зубьев, скорость работы, нагрузка, точность 
изготовления и сборки, условия эксплуатации, а также от наличия 
эксплуатационных дефектов и степени их развития. Если первые фак-
торы можно учесть при проектировании, изготовлении, сборке и выбо-
ре режимов работы привода, то последний фактор можно выявить при 
контроле и диагностике в процессе эксплуатации. 
Виброакустические колебания зубчатых передач отличаются 
высокими частотами, малыми амплитудами смещения и значитель-
ными ускорениями. Виброакустический сигнал имеет сложную струк-
туру, содержит полезную составляющую и помеху, которая препят-
ствует точной расшифровке информации, содержащейся в сигнале. 
Кроме того, возникают искажения при прохождении диагностического 
сигнала по каналам от источника к датчику. Так, исходными сигна-
лами являются совокупность коротких импульсов, вырабатываемых 
в зубчатой паре при контакте зубьев и соударении, между тем, дат-
чик воспринимает не эти сигналы, а зафиксированные в контрольной 
точке колебания, затухающие собственные колебания возбужденных 
элементов привода и демпфированные вынужденные колебания от 
периодических воздействий. Поэтому при разработке системы диа-
гностики стоит выбирать такой способ обработки сигнала, при кото-
ром в наибольшей степени сохраняется информативная составля-
ющая сигнала и минимизируется влияние помех [1]. 
2. Способы анализа виброакустического сигнала для диа-
гностических целей 
2.1 Спектральный анализ – один из наиболее распространен-
ных классических методов обработки виброакустических сигналов, 
который позволяет охарактеризовать частотный состав измеряемого 
сигнала. В основе спектрального анализа сигналов лежат преобра-
зования Фурье, которые используют в качестве базисных функций 
синусы и косинусы, представленные комплексной экспонентой.  
Спектральное представление виброакустического сигнала поз-
воляет в ряде случаев произвести идентификацию источников коле-
баний, что дает нужную информацию для диагностики механизмов. 
Анализ боковых полос [1, 6] на спектральных характеристиках, 
является одним из наиболее широко известных и практикуемых 
методов для диагностики. Критериями диагностики выступают обу-
словленные дефектами передач частотные модуляционные эффек-
ты слева и справа от гармоники зубцовой частоты и более высокие 
гармоники. С ухудшением состояния наблюдается повышение их 
амплитуд, что лежит в основе формирования обоснованных диагно-
стических признаков. Эффективность данного критерия напрямую 
связана с частотным разрешением спектра и динамическим диапа-
зоном измерительных средств. 
Исходя из требований анализа сложных нестационарных сигна-
лов, можно отметить определённые «недостатки» Фурье-
преобразования, которые привели к появлению вначале оконного 
преобразования Фурье и стимулировали в дальнейшем появление и 
развитие вейвлет-преобразования [1]: 
• недостаточная информативность при анализе нестационарных 
сигналов и практически полное отсутствие возможностей анали-
за их особенностей, так как в частотной области происходит 
«размазывание» особенностей сигналов (разрывов, ступенек, 
пиков и т.п.) по всему частотному диапазону спектра; 
• преобразование Фурье отображает общие сведения о частотах 
исследуемого сигнала в целом и не дает представления о ло-
кальных свойствах сигнала при быстрых временных изменениях 
его спектрального состава; классический алгоритм преобразова-
ния Фурье в принципе не предоставляет возможности анализи-
ровать частотные характеристики сигнала в произвольные мо-
менты времени; 
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